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ABSTRACT
　　This　thesis　describes　investigations　into　several　solutions　to　improve　therma正
，伽。ncy　in　th・m・t・rcy・le　gas・line　engines　fr・m　b・th　th・。reti・al　and・xp・・ime且tal
apP・・a・h・・．　Fir・t・f　aU，　the　T層Up　Si・i且gl咀c・ncept　wa・int・・duced・In・t・ad・f　a　high
、peed・mall　engine，　whi・h　i・parti・ular　f・・m。t・rcy・1・　・ngines・al・w　speed　la・g・
，ngine　i・apPh・d　f・・this　c・ncept．　This　t・ia1・uccessfUlly　dem・nst・ated　it・b・n・fit・・f
redu。ing・ngin・f・i・ti・na11・sses　in　a　m・t・rcy・1e　in・・ad　l。ad・・nditi・n・M・anwhile・in
general，　the　combustion　speed　deteriorates　in　lower　engine　speeds　due　to　deterioration．
in　the　degree　of　constant　volume．　In　order　to　cope　with　this，　oonventional　solutions
would　be七win・sparkplug　or　promoting　in℃ylinder　turbulence　using　swir1　or　tumble．　In
addition　to　them，　this　thesis　proposes　a　mechanical　solution　regarding　the　piston
motion．　That　is　to　say，　the　slower　piston　motion　during　the　combustion　process　should
make　the　cycle　much　Inore　close　to　tlle　ideal　Otto　cycle．　Ideal　Constant　Vblume
Combustion（ICVC）engine　and　Active　Piston　Control（APC）engine　were　bu丑t　and
tested．　In　these　engi且es，　the　degree　of　constant　volume　was　improved　as　expected，
while　ther血al　ef丘ciency，　however，　was　deteriorated．　A　numerical　simulation　suggested
that　it　was　because　the　increased　heat　loss　exceeded血proved　degree　of　constant
volume．
　　In　order　to　examine　tlle　simLulation　results，　two　experime皿tal　engines　were　newly
built　with　variations　of　ratio，えof　the　connecting　rod　length（1）against　crahk　radius
（r）．With　aぬrgerλ，piston　motion　becomes　relatively　slow　around　the　tOp　dead　center
（TDC＞．　This　resu．1ted　j皿血proving　thermal　eflficiency　when　combined　with　a　djrect
injection　strati丘ed　charge　combustion　process，　w〕bich　reduced　the　heat　loss　at　the
constant　volume　comb　ustion　sta　ge．　Meanwhile，　in　a　smanerλengine，　since　th、e　piston
motion　is　rapid　around　TDC，　thermal　ef且ciency　was　also　iniproved．　as　combj皿ed　with　a
quick　burn　pre・mixed　conユbustion　pmcess．
　　In　conclusion，　thiS　thesis　prop　osed　novel　methods　of　improving　ther皿al　ef丘ciency　for
motorcycle　gasohne　engines．
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第1章　序論
1－1研究の背景
　内燃機関が発明されてからおよそ百数十年が経過した．発明の初期には小型化および信頼性を
求めて，その後高出力や効率を目指して幾多のメカニズムが発明されては消えていった．その中
には1920年代の代わり型気筒，ロータリ弁，揺動斜板あるいは回転斜板を利用した筒型機関，単
スリーブ弁方式など，その後も気筒回転型，相変わらずの回転弁，回転ピストン型，エキセント
リックとプラネタリギヤ・セットなどが考案されたが何れもことごとく淘汰されω，結局現在ま
で生き残っているその基本的な構成はピストンで受けた燃焼ガス圧をコンロッド
（Connecting－rod）を介してクランク軸に回転力として伝える往復動式の内燃機関であって，自
動車用の動力源を始め船舶用や汎用機の動力源として広く普及しているのは周知のとおりである．
そしてこれまでその発展を支えてきたのは次に挙げるような理由による．
（1）材料の開発②や構造力学の発達に伴い最適構造設計が可能になり小型・軽量化が図れた．
（2）加工精度・表面処理技術の進歩による各摺動部の耐摩耗性などの信頼性が向上した．
（3）潤滑油の改良や潤滑方法の改善㈲に伴い耐焼付き性が改善し，摺動ロスが低減した．
（4）ガスケットなどのシール技術や締結技術が発達し，高圧ガスや潤滑油のシール性が高まり
　信頼性が向上した．
（5）火花点火機関にあっては電気火花供給システムや点火栓（点火プラグ〉の進化により混合
　気への確実な着火が約束され，燃焼の安定ωが図れるようになった．
（6）吸排気理論の確立（5×7）により吸排気や動弁系の最適設計が可能になり，またポペット弁やピス
　トンリングによる燃焼ガスのシールが保障されて行程容積あたりの出力が向上した．
（7）燃料供給方法・制御方式の精度向上による無駄な供給燃料の削減が可能になった．
（8）燃料の品質向上⑧や着火時期制御の適正化により異常燃焼を排除できた，
（9）燃料供給系へのフィードバック制御や後処理技術の進歩による排ガスの低公害化⑨が達成でき
　た．
（10）各種の制御技術の進歩によって不快な振動や騒音（1°）の低減が図られた．
　この結果，「動力を得るための機械」として機関の大きさや行程容積，気筒配置などが決まり，
その限られた大きさの中で最大限の動力を取り出すための最善策がとられてきた．あるいは逆に
必要な動力を得るために内燃機関の必然的な大きさが決められてきた．
　内燃機関は得られる動力の代償として相当する質量と大きさが必要であり，振動騒音が発生し，
燃料や潤滑油を消費し周囲に熱や排ガスを出し，維持費やコストのかかる代物である．このよう
なデメリットは内燃機関発展の歴史のなかで，得られる動力の対価にふさわしいレベルまで改善
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され，内燃機i関は人類の役に立つ動力源としてその地位を築いてきたのである．
　しかし内燃機関の基本的な構成はその大きさが変化しても何ら変わることなく，言いかえれば
内燃機関が本来持っているポテンシャルをその機関の大きさに見合った回転速度で発i揮できると
ころまで進化してきたに過ぎないとも言えるのである．ここで機関の大きさに見合った回転速度
とは往復運動をする部品の質量がその移動距離に見合った速度という意味で平均ピストン速度の
ようなもので代用することができ，この速度がある値を超えては著しく耐久信頼性を損ねること
は歴史が物語っている．
　百数十年来その基本構成を何ら変えることなく発展してきた内燃機関は真に合理的な構造を有
しているのであろうか．改めて熱機関としての往復動式内燃機関の特徴を考えてみると，ピスト
ンが行き来する合間に燃焼を行わせる断続燃焼であるため，瞬時に行われる燃焼そのものの困難
さや断続的にしか動力を取り出せない点など，明らかにメリットとは思えない特徴に加えて，質
量を有する往復運動部分がその運動方向を変えるために発生する慣性力が非常に厄介であること
が分かる．特に二輪車用の機関では，回転速度を上げて最大出力を稼いでいるが，燃料消費率の
面からみて，これが正しいアプローチといえるのだろうか．
　このように一見すると合理的ではないと思える往復動式の構造であるが，ピストンが上下死点
で減速後一旦停止するということは，その間に吸排気弁が開閉動作を開始し，吸排気の行程が開
始される助走時間や停止するまでの時間を，あるいは上死点にあっては混合気が圧縮され燃焼す
る時間を稼ぐという重要な役割を担っていることに改めて気づく．
　このようにして発展してきた往復動式内燃機関において，ピストンが上死点に近づくと減速後
一旦停止するのは混合気を圧縮し，点火から燃焼をするまでの時間稼ぎの意味があるのだが，こ
れまで一般的なピストン・コンロッド・クランク機構を用いた内燃機関発展の歴史のなかではこ
の時間の稼ぎ方すなわち上死点付近におけるピストン挙動のあるべき姿というような観点で改良
を試みた過去の事例は見当たらないω．実際に燃焼するまでの時間の稼ぎ方はどのように決定す
れば良いのであろうか，理論的な考察が必要とされている．
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1－2　研究の目的
　コンロッドを介してクランク軸に回転力を与える構造の往復動式内燃機関において，ピストン
が上死点に近づくと減速後一旦停止するのは，混合気を圧縮し点火から燃焼するまでの時間稼ぎ
という観点で重要な意味があるが，それでは燃焼するまでの時間の稼ぎ方はどのようにして決定
すれば良いのであろうか．
　1920年代に登場した揺動斜板や回転斜板を利用して動力を取り出す構造では，その時間の稼ぎ
方は大抵，正弦波状に減速後停止するものであった．その後の内燃機関にあっては機関の外形寸
法，振動の面から正弦波状を中心にして機関の外形寸法が大きくなりすぎないようにという配慮
があった程度と推察される．
　ここで自動車用，とりわけ二輪車用に供される内燃機関の燃料消費率を低減するために機関を
低速回転で使用する方が有利であるが，燃焼が緩慢になり等容度の悪化を招き易い欠点がある．
通常は既知の急速燃焼手段（例えばツインプラグやスワール強化手段）を講じるが，上死点で瞬
時に燃焼を完了させる理想オットーサイクルにはほど遠い．
　そこで本研究では，一層等容度を向上させる手段として「燃焼する時間稼ぎとしてのピストン
の停止一加速挙動」すなわち，上死点付近でピストン速度をより緩やかに変位させ，その間に燃
焼を進行させて等容度を上げることが可能であれば熱効率を改善できると考えられたので，ピス
トンの挙動が機関熱効率におよぼす影響を研究目的としている．そして試作機関による実験と数
値解析により熱効率の改善方向に修正を加えながら，ピストン速度と熱効率の関係を体系化する
ことを目的としている．また，単に図示熱効率の改善のみならず，ピストン挙動が各種の性能，
例えばポンピングロス，容積効率，ノッキングおよび排ガス性能に与える影響なども含めて体系
化することも狙いとしている．
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1－3　各章の概要
　各章の概要は以下のとおりである．
第1章　序論
　本研究の背景，これまで改善，改良されてきた内燃機関発展の歴史を概説するとともに，改め
て往復動式内燃機関の特徴，合理性について振り返り，本研究の目的および各章の概要について
述べている．
第2章　排気量拡大（Up　Sizing）による燃料消費率の改善
　実際にある走行モードで車（二輪車に限定）を走行させた時，車体のころがり抵抗，空気抵抗
および加速抵抗と機関フリクションの割合をそれぞれ明確にしている．この中で機関フリクショ
ンの占める割合が大きいことに着目し，このフリクションを低減するため使用する回転速度を下
げる提案をしている．しかしながら低速回転域では動力性能が低下するため，不足する動力性能
を維持するのに機関の排気量を上げる，すなわち排気量を上げて低速回転を使用することを「Up
Sizing」と定義している，一方，機関の低速度域を使用すると燃焼が緩慢になるため燃焼効率が
低下する。そこで筒内に積極的な乱れを作って燃焼速度を上げ，また複数の点火プラグにより火
炎の伝播距離を短縮して等容度を高めることが重要であるとして，その時の実走行燃費の改善に
ついて述べている．
第3章　ICVC機i関
　機関の等容度を高めることが重要であるという前章のまとめを受けて，これまでは燃焼時間の
短縮に焦点が当てられてきたが，ここでは機構的な部分に着目している．すなわち上死点付近の
ピストンを緩やかに変位させればその間に燃焼が進行して筒内圧を高め等容度が上げられる筈で
あると述べ，通常機関の下死点に相当する位置で燃焼を行わせることができるIdeal　Constant
Volume　Combustion機関（略してICVC機関）について構造的な解説を加え，その諸元および
実験結果について述べている．
第4章　APC機関
　前章では等容度が向上したにもかかわらず熱効率が改善しなかったので，その原因を詳しく調
べるために上死点付近のピストン速度をICVC機関のそれより一層遅くして，さらに圧縮行程と
膨張行程の長さが異なるActive　Piston．　Contro1（APC）機関について，その構造と諸元ならびに
実験結果を述べている．またこの機関には逆転運転が可能なように工夫がなされており，それら
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の結果について述べている．さらに，数値解析により熱損失の影響について考察している．
第5章　連桿比の異なる機関
　ICVC機関ならびにAPC機関の構造上の問題を明らかにし，より簡便にピストン速度を変化さ
せることが可能な機構としてコンロッド長1とクランク半径rの比である連桿比λに注目してい
る．この値を大きくし，ピストン速度を遅らせた場合の予混合燃焼と直噴成層燃焼との比較実験
結果について述べている．また逆にZの値を小さくし，ピストン速度を早めた場合の実験結果に
ついても述べている．さらに本章では熱効率のみならずノッキングや排ガス性能への影響につい
ても述べている．
第6章　まとめ
　本論文のまとめをしている．
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第2章　排気量拡大（Up　Sizing）による燃料消費率の改善
2－1　はじめに
　長い間，自動車はその機関の大きさ，すなわち排気量によってクラス分けがなされてきた．も
しこの排気量毎のクラス分けという規制を取り除くことができたなら自動車の燃費はどのように
変化させることができるであろうか．燃費低減を図るには”Down　sizing”（1）（2）というのが一般的な
考え方で，自動車大国アメリカの大型大排気量車が車体の小型軽量化とそれに見合った機関を含
めた”Down　sizing”を標榜する日本製の小型車に主役の座を奪われた感のある四輪車の世界に目
を向けると，地球温暖化防止に代表される環境問題を推進し，さらなる燃費低減を目指した場合，
1’cown　sizing”の延長線上に一層小型軽量化した二輪車のようなものが存在するであろうか．
　そこで車体重量に対する燃費を四輪車と二輪車で比較して図2－1に示した．四輪と二輪では走
行モードが異なり直接比較できないので60km／hの定地燃費を併記した．これによっておおよそ
ではあるが四輪車の車体重量を軽減していった延長線上に二輪車の燃費がないことが分かる．
　二輪車は元々ライダーが自身で押しながらその方向を転向させ，あるいはスタンドを掛けたり，
また時には転倒した車体を起こしたり，走行中も体重移動によって旋回したりする乗り物である．
したがって車体の重量が軽いということは非常に重要な要素である．そのために二輪車用機関に
は単気筒かせいぜい2気筒程度までの小型・軽量のもので排気量も比較的小さいものが多用され
てきた．このような要求から2ストローク機関の小型・軽量・高出力という特徴が小排気量の原
付などの分野において発展してきたのはごく自然の成り行きであったと思われる．一方，近年の
環境問題の高まりから二輪車にも排ガス規制が適用されるようになると，このように優れた特徴
をもつ2ストローク機関も排気性能の悪さから徐々に姿を消し，排ガス規制に適合し易い4スト
ローク機関に取って代わられてきた．しかし，例えば原付で2ストロークが4ストローク機関に
なったのでは機関の重量が増し，出力が不足して商品としての成立性が難しくなり，結局機関の
回転速度を上げて出力不足を補う必要が生じてきた．このようにして定められた排気量枠のなか
で商品競争力を上げるために出力の向上は欠かせず，使用回転速度を上げて対処することが一般
的になってきた．
　このことが二輪車の燃費が四輪車の延長線上にない理由のひとつと考えられる．
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Fig．2－1　Fuel　Economy　against　Vehicle　Weight
一12一
2－2Up　Sizingコンセプト
　2－2－1Up　Sizingの概念
　燃費を改善するには機関の熱効率改善，車体の軽量化などがあるが，その中でも機関フリクシ
ョンの低減は非常に大きな要素である．二輪車があるモードで平坦路を走行したとき，ある仕事
量に対してどのくらいの燃料を費やしたかを時間積分して，二輪の代表的な走行パターンである
ECE40走行モードの1サイクルについて表したものを図2－2に示す．　ECE40モードとは図に示
すように最高速が50kni／hの他に15，32，35　km／hの各一定速と加速・減速およびアイドリン
グを組み合わせた実際の走行条件に近いと考えられている走行モードで，欧州を中心に排ガス規
制の標準的なモ・一ドとして一般的に用いられている．そしてこのモードを空冷，単気筒で排気量
が97cm3のホンダ製95年型スーパーカプタイプの二輪車を使って実際に走行させた時のデータ
である．
　図から分かるように，
・車体の前面投影面積と車速の自乗に比例する空気抵抗に17．1％
・車重とタイヤ路面問のころがり抵抗係数に比例するころがり抵抗に16．6％
・車重とタイヤなどの回転部分の慣性抵抗および加速度に比例する加速抵抗に対して18．1％
と三種類の走行抵抗に約半分を費やしており，残りの半分近くを機関のフリクションロスが占め
ている．したがってフリクションロスの低減は燃料の節約に非常に大きな要素であることが改め
て理解できる．
　フリクションロスはこれまで第1章1・1節研究の背景で述べたように構造設計，材料開発，加
工精度，各摺動部の表面処理，あるいは潤滑油や潤滑方法の改良などによって低減が図られ，ほ
とんど落ち着くところまで達した感がある．このうえ更に最新の軽量化技術や潤滑油などを適用
しても数％の低減を図るのが精一杯であろうと推察される．図2－3は先の97　cm3の二輪車におけ
る実際のフリクションデータであるが，一般に機関のフリクションはこのように回転速度に対し
て自乗で増加する傾向がある㈲ω．そこで機関を使用する速度域を低速側にシフトさせ，低フリク
ション域で運転すればフリクションの割合を減らすことができる．ところがフリクションの低い
低速域では出力が低くなるので，走行性能が低下する．そこで排気量を上げて不足する出力を補
おうという構想である．
　この考え方をT’Up　Sizing’「と定義することにする（5）．排気量をあげると新たなフリクション増
加が生じるが，それでも低速域を使用する方が有利であることを以下に説明する．
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　摩擦平均有効圧FMEP（E翌ictiona1逗ean　1垂f正bctive£ressure）に関して，ホンダの300機種
を超える実験データを解析し，八木らによって次のような実験式㈲が提示されている．
　　　　　　　　FMEP＝（Ci・Ne2＋C2）（S・DcM）α5／B　　　　　　　　　　　　　　　（2・1）
　ここで，C1は主にバルブ面積に影響する係数で2～4×10’6　kPa／（rlmin）2の値を，　Neは機関
回転速度r／min，　C2は潤滑油の粘度に影響する係数で150～200　kPaの値をそれぞれとる・また
くS・DCM）o・5／BはシリンダボアB，ストロークSおよびクランク軸平均等価軸径DCMからなる無
次元数で諸元係tW　DF（Dim、ensional　Factor）と呼ばれ0．6～0．8の問の数値をとる．この係数は比
出力が大きい程大きな値をとる．
　一例として先程の排気量97cm3の二輪車の実測全装備フリクションをFMEP表示して図2－4
に示す．この例ではDF＝O．65，　C1＝4．0×10’6，　C2＝150の値をそれぞれとる．この機関速度に対す
るFMEP特性が正味燃料消費率BSFC（旦fake昼pect且c亙ue1Ωonsumption）におよぼす影響を機
関負荷，すなわち正味平均有効圧BMEP（旦rake皿ean旦艶ctive£ressure）に対して各機関速度別
に予測した．
　いま60kmlh定常走行時の負荷は2．13kWであり97　cm3，6，000　r！minではBMEPが438　kPa，
またFMEPは191　kPaに相当する．このときの実測BSFCは4259生Whで，図示燃料消費率
ISFC（エndicated旦pec澁c　Eue1（ユonsumption）を次式により求めることができる．　ISFC＝BSFC
　　　　　　　　　　　　　　　×BMEP／（BMEP＋FMEP）　　　　　　　　　　　　　（2－2）
こうして求めたISFCは2969！kWhでこの値を負荷や回転速度が変化しても一定xと仮定して，
（2・1）式を用いて機関フリクションのみの影響によるBSFCを各回転速度ごとに（2－2）式から逆算し
て求める．
　ここでBMEPを任意の正味平均有効圧力として100～900　kPaについて計算し，各回転速度を
パラメータとして表示したものを図2・5に示す．この図からBSFCを小さくするために回転速度
を低くして使うことが有利であることが分かる．60km／h時のBMEPは438　kPaであり，6，000
r／min時のBSFC　425　9／kWhは3，000　r／minでは37791kWhとなり11％の燃料が節約できる計
算である．
　回転速度を半分にすればフリクションが低減し，BSFCを小さくできることが分かったが，余
裕駆動力が不足するので同等の走行性能を維持するため排気量を大きくし，不足する余裕駆動力
を補う必要がある．そこで回転速度を半分，排気量を2倍にして実際にフリクションを低減させ
ることができるのかを実機実験により検証した．
滞通常の機関では図示仕事は正味仕事とフリクションの和で表し，実際の燃料消費をこの図示仕事
で除した値はほぼ一定になることが経験的に知られている．4－3・2節に詳述．
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2－2－2Up　SiZingの実際
　供試されたオリジナル機関は前述の空冷単気筒で排気量97cm3のキャブレタ方式の二輪車用
ガソリン機関で，最大出力は8，000r／min時5．5　kWを発生する．これに対して排気量1g5　cエn3
にサイズアップした試作機関は4，000r！minで同じく5．5　kWを発生する．すなわちオリジナル機
関に対して2倍の排気量，半分の速度で同じ出力を発生する試作機関を作った．図2－6にその機
関概観を示す．主な変更内容は表2・1に示すように水冷，2・プラグ，電子制御燃料噴射装置を備
え，ころがりタイプのロッカアームを装備した．また水冷化により圧縮比を8．8から11．5へと高
めることにした．出力とフリクションを図2・7にそれぞれ示す．排気量97・cm3から195　cm3に上
げても低速回転ではフリクションロスが低減する様子を示した．具体的なフリクションの値は，
回転速度を8，000から4，000　r1血に，あるいは6，000から3，000　rlminと半分にすることにより
どちらもほぼ半減しているのが分かる．（図表中，排気量195cm3の試作機関はModified　engine
と記した．〉
　このようにしてフリクション低減を目的とした”Up　Slzing”が実現されたのである．
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Fig．2－6　0verview　of　the　modifie　d　engine
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Table　2－1　Speci丘ca七ion　comparison
＄PB　oificatio　ns Original　EnginelVbd　i屑ed　Engine
日0陀×Stn〕㎏　　　　［mm］50×49559×7t3
Digplaoe　me　nt　　　　　［om3］97．2 壌94．9
Comp旧3sin　F～atio 8．8 11．5
Cooling＄ystem Air Liquid
Spark　Plug Sin墓le Twin
Inlet　Port Stl旧ight H臼liロal
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2－3燃焼改善
　一般に高速回転で高出力を発生する機関において，吸気ポートは極力ストレートに設計される．
これは高速回転における容積効率を高める効果がある反面，低速回転では十分な乱れが得られな
い．そのために低速運転時は燃焼が緩慢になりサイクル変動が増加し，またリーンバーン限界の
悪化などにより燃料消費率が増加する．図2・8にキャブレタ式のオリジナル機関を理論空燃比
（Stoichiometric　air　fuel　ratio，以下ストイキと称す），点火時期は最大トルクを得る最小進角値
MBT（逗i：nimum　spark－advance　for旦est　Torque＞を与えたときのISFC改善例として6，000と
3，000　r1皿inの場合を示したが，回転速度が遅い3，000　rlminの方が，また負荷が低い方が筒内の
乱れが少なく燃焼が緩慢になるためISFCが悪化する傾向にある．低速回転を使用する場合には
特にこの点に注意する必要がある．
　図2・9に示すヘリカルポートではスワール比2．0を出すことができ，高圧縮比とツインプラグ
を組み合わせることにより低速，低負荷運転時の燃焼改善を図ることができた．図2・10に燃焼が
改善した様子を示す．オリジナル機関は6，000　rlmin，排気量を大きくした試作機関は3，000　rlmin
での比較である．点火時期はMBTとしたが，ノックの抑制で点火時期を遅らせたためにMBTを
与えられない場合は図中白抜きの△印で注記した．点火から質量燃焼割合MFB（巫ass　Eractio且
Bu．rned）10％までを着火遅れ，　MFB　10から90％までを主燃焼期間と定義すれば試作機関では着
火遅れ，主燃焼期間のどちらも短縮され，上死点付近において急速な燃焼が行われ，その結果ISFC
特性は図2・・11に示すようにオリジナル機関に対して回転速度を低下させたにもかかわらず改善さ
せることができた．
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2－4　実走行燃費
　キャブレタ方式のオリジナル機関は空燃比をストイキにし，MBTの点火時期を与えるだけで
60km／h走行抵抗相当出力2．13　kW時のBSFCは図2－12に示すように426から3259∠kWh・燃
料消費FC（Euel　gonsumption）は901から6929／hへ24％改善された・
　さらに本章で論じてきた低速回転を使用してフリクションロスを低減し，不足する駆動力を補
うため排気量を高めた際悪化した燃焼をスワール，高圧縮比およびツインプラグにより改善す
ることで正味燃料消費率は325から262g／kWh，燃料消費FCは692から5589／hへ約19％減
少させることができた．2・2・1節で述べたフリクションのみの低減予想11％よりも低減率が大き
くなったのは，ころがりタイプのロッカアームの採用など個別のフリクション低減策を導入した
こととISFC自身の向上による影響と考えられる．またこの他に完成車の軽量化や空気抵抗，こ
ろがり抵抗なども低減し走行抵抗を2．13から1．68kWにまで減らし，BSFCは負荷が低下した分
やや増加して2779／kWhとなったが，　FCは4659／hにまで低減させることができた（図中　④
で示した）．
　この結果完成車における燃費は図2－13に示すようにECE40モードにおいて79％，60　km／h
の一定速では96％の改善がシャシダイナモ上で図れた．
　その結果2・1節，図2・1で四輪車を含めた車輌重量当たりの燃費を比較した時に車輌重量を軽
減した延長線上に二輪車の燃費が存在しない理由が不適切な空燃比，点火時期および過大なフリ
クションロスが原因であることが明確になり，これらを対応することにより図2－14に示すように
四輪車の車重を軽減した延長線よりもむしろ上に存在するといえる．
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2－5　まとめ
　四輪の車体重量を軽減していった延長線上に二輪車の燃費が存在しない原因を調べるため，機
関フリクションの低減を目的にUp　Siz血gコンセプトと称して回転速度が半分，排気量2倍とな
る試作機関を製作し，完成車レベルでの評価試験を行なった結果，以下のような所見を得た．
（1）キャプレタ式の燃料供給方式では理論空燃比（ストイキ〉で制御することが難しく，電子
制御燃料噴射装置を用いてストイキを，さらに点火時期をMBTにすることにより23．5％
の燃料消費を低減することができる．
（2）本章の主旨であるUp　sizingによるフリクション低減と燃焼改善で燃料消費率を19．4％
低減できる．
　ただし，機関を低速度運転する場合は特にヘリカルポートや高圧縮比，ツインプラグといった
急速燃焼を可能にし，等容度を高める手段を用意する必要がある．
（3）車体の軽量化，ころがり抵抗，空気抵抗の改善でさらに16．7％の燃費を改善できた．
　以上（1），（2），（3）項を合わせて燃料消費率を48．6％低減でき，1リッター当たりの走行距離を
96％伸ばすことが可能となった結果，四輪の重量軽減の延長線上を越える燃費性能を達成するこ
とができた．
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第3章　Ideal　Constant　Volume　Combus七ion（ICVC）機関
　3－1　はじめに
　第2章Up　SiZingコンセプトでは燃料消費量を低減するために低速回転を使い，予めフリクシ
ョンロスの低い領域を使用する提案を行なった．低速回転や低負荷時には一般に筒内の乱れが少
なくなるために燃焼が緩慢になり等容度が低下して熱効率の悪化を招きやすい．そこで，例えば
吸気ポートの形状を工夫してスワールやタンブルを強化し，スキッシュによって圧縮行程終わり
の筒内乱れを促進して燃焼速度を高めたり（1）’（3），燃焼室をコンパクトに構成しながら中央に点火
プラグを配置したり，あるいは複数の点火プラグωによって火炎の伝播距離を短くし，燃焼に要
する時間を短縮して理想オットーサイクルに近づけ，P・V線図で囲まれた面積を増加させること
が行なわれてきた．近年では予混合圧縮自着火システムも同様の目的で燃焼改善に効果的である
と着目されている㈲一（8）．一方，機構的にP－V線図の面積を向上させる試みも三輪ら⑨によって報
告されている．
　ここでは従来のクランク，コンロッド機構を用いながら上死点（』⊇op　DeadΩenter）付近のピス
トン挙動を緩やかに変位させ，その間に燃焼を進行させて等容度を高め，熱効率の改善が可能か
どうかを検証するためのテスト機関を製作し，実験を行なった．予想どおり等容度の向上は見ら
れたものの熱効率の改善には繋がらなかった．本章ではこの試作機関をICVC　（エdealΩonstant
Vo正ume　COInbustion）機関と命名し，その実験結果およびそこから得られた知見について述べる．
一34一
　3－21CVC機関の着想と構造
　往復動式の内燃機関においてピストンは上死点と下死点（旦ott。m　DeadΩenter）で減速した後
一旦停止する．燃焼室の容積変化割合が停止するため，その間に燃焼を終了させ，あるいは吸排
気弁の開閉動作が開始され，ガス交換の助走期間を稼ぐという大切な役割を担っている．今日，
自動車用など一般的に普及している内燃機関では上死点と下死点でその挙動は異なる．図3・1に
示すようにクランク軸が上死点からある任意の角度だけ回転したときのピストン変位は上死点側
の方が下死点側よりも大きいことが知られている．そこで仮にピストンを上死点でも下死点と同
等に変位させることができたなら，すなわち上死点付近でピストン速度を遅くできたなら燃焼室
容積が充分に大きくなる前に燃焼が終了して筒内圧が上がり，等容度を高めて熱効率の改善に繋
げることが可能ではないかと考えた．
　この問題を解決するために4ストローク，空冷単気筒，125cm3の二輪車用ガソリン機関をベ
ースにして図3・2に示すようなテスト機関を製作した．この機関はガス圧を受ける正規のピスト
ン下方に同一シリンダ内を正規のピストンと一体になってしゅう動するサブピストンが装備され
ている．このサブピストンには長いピストンピンがシリンダを貫通して装備され，そのピストン
ピンの両端には一一対のコンロッドの小端が揺動自在に装着され，それぞれのコンロッド大端側は
二つに分割された片軸受けのクランク軸のクランクピンに結合されている．そして正規のピスト
ンにガス圧が作用した際，通常の機関ではコンロッドがクランクピンを押すようにしてクランク
軸に回転力を与えるが，本試作機関では当該クランクピンを引っ張るようにクランク軸に回転力
を与えることができる．このようにして通常の下死点に相当する燃焼室の容積変化率で燃焼を行
わせるような機関を製作し，これをICVC（エdealΩonstant　yolumeΩombustion）機関と名づけ
た．
　表3・1にこの機関の主要諸元を示す．ピストン，シリンダ，シリンダヘッド，コンロッドなど
はベース機関と同一の部品を使用し，ベース機関の下死点に相当する位置で燃焼を行わせること
ができる．このようにして試作したICVC機関のピストン挙動を図3－3に示す．図3－1に対して
上死点と下死点での挙動が逆になっているのが分かる．
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Fig．3－1　Actual　piston　behavior　against　crank　angle
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Fig．3・2　1deal　constant　volume　combustion　engine
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Table　3－1　1CVC　engine　specifications
It，ems Ba3een　ineICVC　en　ine
En　inet　e 4－stroke．　Air　cooled
Bo　re×St　roke　　　　　［mm】φ52．4×57．8sin　le　c　linder
Displacement　　　　　　［13m3］ 124．6
Com　ression　ratio 9．35 9．32
Connectin　rlod　len　h［mm］93－5
Piston　speed’around　TDC
bOImpared　with　sine　c噛rve
Faster　than　5ine
@　　　CU「ve
Slowgr　than　sine
@　　　curve
丁DO：TopDead　Center
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　3－31CVC機関による実験
　　3－3－1実験条件
　実験は機関回転速度が3，000rlmin，容積効率が75％相当で理論空燃比とし，燃料消費量が
ICVC機関，ベース機関共に64091hになるようにスロットル弁を調整し，点火時期はMBTで比
較した．筒内圧力は図3・2に示すように，燃焼室内の点火プラグとは反対側にピエゾ式圧力セン
サ（IKISTLER　6041，ネジ径8mm，水冷アダプタ仕様）を取り付け，クランク軸に結合された1
回転360パルスのエンコーダ（図3・10参照）信号とともにデジタル信号として取り込み，ONO
SOKKI　SU　DS・2000型燃焼解析装置の燃焼解析基本パッケージDS－0298にて解析を行なった。指
圧データは200サイクルの平均値をもって表示したが，取り込んだサイクル中に失火などの異常
なサイクルが存在しないことを確認し，もし異常なサイクルがあった場合はそのデータを全て破
棄し，新たに異常サイクルが混入してない200サイクルを取り直した．
　燃料消費量は富士計測製のロー一一一・ドセルタイプの重量式燃費計を用いて各データとも72秒間の
消費燃料量を求めた．燃料は国内レギュラーガソリンを使用し，流量計の上流には東洋コントロ
ールズ製の気泡除去器を設け，流量計に低沸点成分からなる気泡が混入しないよう配慮した．
　運転条件は機関の潤滑油温度が80℃になるまで暖気運転を行なった後，冷却風は機関前面シ
リンダヘッド部において，およそ60km／h相当の風速とし，計測中の潤滑油温度は80±2℃の
範囲内にあることを確認しデータを採取した．
　ICVC機関は図3－2に示すようにピストンが受けたガス圧を左右二本のコンロッドを介して二
分割されたクランク軸にそれぞれ動力を伝えたのち一本の軸に集約され，二段の減速ギヤを経由
して一本の出力軸から動力計へ接続される構造になっている．そこで二本のクランク軸がそれぞ
れギヤを介して一軸化されるとき，2組のギヤ問にガタが存在するとその分だけ真の上死点がず
れる可能性がある．当初は一本に集約された軸上にクランク角度を計測するエンコーダを設けて
いたがそれでは真の上死点を定めることができない．そこで本ICVC機関では片方のクランク軸
の先端にクランク角を検出するエンコーダを設け，二本のクランク軸を一本に集約する際はギヤ
を同調させることはいうに及ばず，ガタも極力小さくなるように現合調整を行って機関を組み立
てた．そして上死点の設定のためにモータリング運転を行ない，Fig．3・4に示すようにlog－log表
示のP・V線図を描かせ，そのP・V線図上で圧縮線と膨張線が重なって最も細く見える点をもって
上死点と定め，予め決めておいた上死点を補正して求めることにした．
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　図3－4に示す例では仮想の上死点に対して0．4，1およびL4°CA進角させた場合の圧縮線と
膨張線に注目してみると1°よりも1．4°CA進角させた場合の方が上死点に近いところでより
細くなっているのが分かる．更に進角させて2．4°CAまで進角させた場合のP－V線図を図3・5
に示すが明らかに進角しすぎであることが理解できる．
注）モータリングP・V線図の吸排気行程でポンプ損失が大きく表示されている．これは通常モー
タリング時は排気系を取り除くところを計測の手間を省略するため排気系を装備したまま計測し
たためであることを注記しておく．
　また，ここでICVC機関はその構造上二本のコンロッドやクランク軸を有しているので当然の
ことながらフリクションが増加している．したがって正味の熱効率を論じたのでは本研究の趣旨
にそぐわないので，これ以降は図示熱効率についてのみ議論することにする．
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Fig．3－5　Motoring　P・V　diagram　advanced＋2．4　degrees　of　assumed　TDC
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3－3－2実験結果
　図3・6に実験結果をP・V線図で示す．ICVC機関では最大圧と等容度が共に上がり，明らかに
理想オットーサイクルに近いP・V線図が得られているのが分かる．そこで図3・6においてP・V線
図の面積を計算した結果を表3－2に示した．最大圧が約15％向上し，等容度が94から97％まで
向上したにもかかわらず膨張行程における圧力がわずかではあるが低下して図示仕事は5％低下
し，図示燃料消費率（ISFC）は改善されなかった．
　ここで表3－2中の等容度の求め方と定義について以下に述べる（1°）．
　一般の機関では燃焼にある程度の時間が必要であり，クランク角にして十数度から特に負荷の
低い場合には数十度に及ぶことがある．完全なオットーサイクルは図3・7に示すように上死点で
瞬時に燃焼が完結する定容サイクルを想定しているため，この場合に最も高い熱効率を示す．そ
のためこれを本論文では「理想オットーサイクル」と呼ぶことにする．しかし実際の機関では燃
焼に時間を要するためPぎV線図の面積が小さくなり，理想オットーサイクルよりも熱効率は低下
する．したがって熱効率を向上させるためには理想オットーサイクルに近づけて等容度を増加さ
せる必要がある．
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Fig．3－6　P－V　diagram　comparison　between　ICVC　and　base　engine
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Table　3・2　1CVC　engin．e　te　s七results
300〔〕r／min，　FC＝64〔〕g／h，　A！F＝1　4．7，θi巳＝MBT
Engine8 PmaxDeg　ofIMEP ISFC
ICVC　engine464 0．97 846 243
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@　　Base　engine
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一45一
等容度は実際のサイクルがオットーサイクルにどれだけ近いかを示すために定義された尺度で
ある．図3－8に示すように実際のサイクルのP・V　ee図は二つの等エントロピー一線と二つの等容線
によって囲まれた多くの小さいサイクルに細分化でき，この小さいサイクルの熱効率は以下のよ
うに与えられる．
ηtlt　o＝1－1／εoκ一1 （3・1）
　ここでεθ＝＝　Vi／玲である．そしてオットーサイクルの熱効率はηt’・＝1－1／εK”iで表せることか
ら，あるクランク角θにおける等容度は次式で示される．
　　　ηtli　0　1－1／εoκ一1
ηgt°皿「茄「＝1－一、／ε・－1 （3－2）
ここでε一　Vi／　V・である渓際のサイクルの図示仕事は小さいサイクルの積分∫η1’1・deで
あり，オットーサイクルの図示仕事はQη　thで示されるため，等容度ηglは次式（3・3）で示される．
η・’－
р奄煤C、∫7）tl‘’7］gt・dQ一講ημ・dθ （3－3）
ここでQおよびdQは実験による圧力から計算されたものである．
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　　3－3－3付随的効果
　上死点と下死点におけるピストン挙動を逆にしたことにより，燃焼に対しては等容度が高く理
想オットーサイクルに近いP・V線図が得られたことをこれまで述べてきた．一方，下死点やオー
バラップ上死点においてもピストン速度が変化したためにいくつかの変化が起きている．
　一例としてガス交換過程におけるP・V線図を図3・9に拡大して示す．ICVC機関では下死点側
のピストン速度が速まったため排気弁が開いてから下死点を経由してピストンが排気行程に達す
るまでの時間が短くなり，その結果排ガスを押し出す時の圧力が高くなって下死点側の等容度が
悪化し正の仕事が減少した．一方，上死点側ではピストンの速度が遅くなったため排気行程の終
了から吸気行程開始のいわゆる吸排気バルブのオーバラップ付近における圧力の変化が小さくな
った．特に吸気行程時に発生する筒内負圧が小さくなっていてポンピングロスが低減した．図3・9
中にポンピングロスで囲まれた面積を平均有効圧に換算して示したが，ICVC機関では負のポン
ピングロスがおよそ半滅している．
　ただし，下死点付近の等容度悪化対策として，排気弁の弁径を上げるなどの必要性が求められ
るところである．
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Fig．　3－9　Expanded　P－V　diagram　at　gas　exchanging　process
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　3・4　実験結果の考察
　上死点付近においてピストンを従来機関の下死点に相当する変位特性でクランク角度に対して
変位するICVC機関を試作して実機実験を行った結果，燃焼室容積が充分大きくなる前に燃焼を
進行させることができたため，予想通り高い筒内圧が得られ，等容度を向上させることができた．
しかし膨張行程における圧力が僅かに低下したことと下死点での等容度の悪化により，P・V線図
の積分値である図示仕事は低下した．この原因として考えられる理由は二つあると思われた．
1）真の上死点がずれているために見かけのP－V線図で囲まれた面積が減少した．
2）上死点のずれに関係なく最大圧と等容度が高まったのは事実であり，このために熱損失が増
　加し膨張行程の圧力が低下した．
　そこで先にも述べたように上死点の定め方を色々変えてみた．特に二本のクランク軸を一本に
集合させた軸上にクランク軸パルサーを設置した場合，2組のギヤ間に発生するガタを全く同一
にすることができないため実際の上死点が定まらないことが明確であった．そこで一本に集合す
る前の片方のクランク軸上に図3－10に示すようなクランクパルサーを設置し，かつ上記2組のギ
ヤ間のガタを最小にするよう現合で組み立てることにした．さらに実際に実験データを取る前に
モータリング運転で圧力解析を行った．すなわち，市販の指圧解析ソフトではモータリング時の
最大圧の位置をもって上死点と定めているが，実際にはノイズの影響などにより真の上死点を誤
認してしまう場合があるため，図3・4に示すようにP・V　wa図の面積が10g・log線図上でなるべく細
い一本の線に近づいたところを真の上死点と定め，上死点位置を修正して求めることにした．
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Fig．3－10　Crank　shaft　360　pulses　digital　encoder
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　3－5　まとめ
　空冷，単気筒125cm3の二輪車用ガソリン機関をベースにして，上死点付近におけるピストン
挙動が従来の下死点相当となるように，ガス圧がピストンに作用した際に二本のコンロッドがク
ランクピンを引っ張るようにクランク軸に回転力を与えるICVC機関を試作した．機関回転速度
3，000・r／血nの部分負荷運転時にベース機関と比較実験を行なった結果，以下のような所見を得た．
（1）筒内最大圧が上がり，理想オットーサイクルに近い高い等容度を実現することができた．
（2）しかしながら下死点での等容度が悪化したことと膨張行程の圧力が若干低下したためP・V線
　図の面積（図示仕事）を増加させることはできなかった．
（3）ガス交換過程では吸入負圧が小さくなり，ポンピングロスが低減する可能性があることが分か
　　った．但し，上記（2）で述べた下死点側の等容度低下による損失仕事が大きく，ポンピングロ
　ス減で得たゲインをプラスに転じるまでには至らなかった．
（4）P・V線図の面積が増加しなかった原因を考察すると，上死点のズレと熱損失の増加の二つが疑
　われたが，上死点のズレに対しては細心の注意を払っているので熱損失増大の可能性が高いと
　判断した．
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第4章Active　Piston　Control（APC）機関
　4－1　はじめに
　第3章ICVC機関では等容度が上がり理想オットーサイクルに近いP－V線図が得られたにもか
かわらず，熱効率が改善されなかったことを説明した．その原因が先に予想した熱損失によるも
のか，それとも別の理由によるものかを検証する必要が生じた．そのためにはICVC機i関のとき
より上死点付近におけるピストン速度が一層遅くなるAPC（△ctive　2iston　Sontrol）機関を試作し，
実験を行なった．しかしこの機関においてもやはり熱効率は改善されなかった．そこでAPC機関
では逆転運転や点火時期，冷却水温などをパラメータとした実験を追加し，またその実験結果を
基にして数値解析ωを行なったところ熱損失の増大が熱効率の改善を妨げていることが推定され
た．
　そこで熱損失を減じるため，冷却水温や点火時期を変化させたところ
・排気損失が変化し熱効率にはほとんど影響を与えない．
　（排気損失と熱損失はトレードオフの関係にある．）
・熱効率を改善させるためにはむしろ熱は早く仕事に変換した方が有利である．
という二つの重要な知見が得られた．
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　4－2APC機関の構造と諸元
　上死点付近のピストン速度をICVC機関より一層遅くできる機構として四節リンク構造からな
る図4－1に示すような機関を試作し，APC（△ctive　2iston　gontrol）機関と命名した．この機関
はクランク軸をシリンダ軸中心より大きくオフセットさせ，ピストンにガス圧が作用した際コン
ロッドAとコンロッドBを介してクランクピンを引っ張るようにしてクランク軸に回転力を与え
ることができる．そしてコンロッドAとコンロッドBの連結部であるピボット部の位置をコント
ロールロッドが規制している．
　この機関は，従来機関とは異なる次の二つの特徴を有する．
①ピストンがシリンダ内を上下に移動しても，コンロッドAとシリンダ軸中心となす角度が普通
の機関のように大きくならないのでピストンはシリンダから大きな側圧を受けない．
②クランク軸芯がシリンダ中心からオフセットしているのでピストンが上死点から下降するとき
と下死点から上昇するときに要するクランクの回転角度が非対称となる．すなわち圧縮行程（排
気行程）と膨張行程（吸気行程）に要する総クランク角度（時間）が異なる．
　この機関のクランク角に対するピストン変位を図4－2に示す．クランク軸が図4－　1に示すよう
に反時計方向に回転するときは圧縮行程が147°CA，膨張行程が213°CAとなり，爆発上死
点におけるピストン速度はICVC機関のそれより一層遅くすることができる．
　オリジナルとなる機関の燃焼系諸元は水冷，単気筒，吸排気弁が各1，ツインプラグでヘリカ
ル吸気ポートを備えた行程容積195c皿3の第2章Up　SizingでModfied　engineと称した機関で
ある．圧縮比は11．5で急速燃焼に対応した極めて高効率な機関である．改めてこの機関の諸元を
表4－1に示す．
　またこの機関は機構が複雑であるが，第3章ICVC機i関のときと同様図示熱効率を論じること
が目的であるためフリクションについては考慮の対象外とし，オイルポンプや冷却水ポンプは外
部から供給できるように，そしてカム軸を組み替えれば逆回転運転が可能なように設計した．逆
転の場合は図4・1でクランク軸が時計方向に回転し，圧縮・排気行程が147PCA，吸入・膨張
行程が213°CAとなり，膨張時上死点付近では上死点後約50°CA近くまではピストン速度は
遅いがその後下死点へ向かうときの速度は非常に早くなる構造である．（図4－20参照）
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Fig．4－1　Active　Piston　Control（AP　C）engine
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Fig．4－2　Piston　behaVior　ofAPC　engine
一58。
Table　4・1　Specifications　ofAPC　engine
．E四ineT鞭9，＿＿． 4stroke，　Watercooled
Bore翼Stroke　　［m　m］
「　　　　　　　　　　　昏「．，　　　　　　　　　　　　　　　　　　●　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　，　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　，
@　Φ59罵7唱．3sing！gc拠der
．　　　　　．
　．　　　　　．．．　　　響●　　　　　　　噛●●　　　　　　　　　　「　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　■　　　　　　，　　　　　　　，，，榊ψ，，・中・輔　中．　　　　　・
cis剋量cement　［cm3］
．．　　　・　　　　　　．　　　　　　　　　　　　　．
@　　　　　　　　195
1層　　　　　　，層
　　　　　　　　　　　　，■　　　　，，●，　　　，●，マ■，　　■9　．
DCg！1！麗ession』藍i裂隻ig＿
，　　　　　　　　　　●
@　　　　　11．5：
　　　　．P
§park　EI璽曼．
”●，輔　　　　　　　　　“
@　　　　　　τwln　21処9
響
lntake　Port
■　　　　　　　　　　　　　　　7●
@　　　　　　　Helical　po貢
■　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　．
qocker　Am
■■■　　■■　　　　■●噛●　　　　　　　　　　　？
@　　　　　　　Rollare
一59一
　4－3APC機関による実験
　　4・3－1実験条件，計測方法
　実験はICVC機関のときと同様，回転速度3，000　rlmin，負荷は容積効率が20～80％程度IMEP
にして0．2～0．9MPaの部分負荷において，それぞれ理論空燃比，点火時期はMBTでオリジナル
の機関と比較して行なった．使用した計測機器やデータの取り込み方法，暖気運転の条件などは
第3章ICVC機関，3・3項ICVC機関による実験，3・3・　1節実験条件に詳述してある手法と同様で
ある．但しAPC機関は水冷であるため機関には直接冷却風を当てず，実験室内の排ガスを室外へ
排出し，かつ室温を一定に維持する程度の空気循環とした．そして冷却水の温度制御は水道水を
介した熱交換器により機関出口の水温が80℃一定になるよう水道水の量をコントロールした．
　本APC機関は理論空燃比で運転を行っているので，投入した燃料の量と排気温度との積は排気
損失に比例すると考えることができるので，この排気損失を見積るため排気温度の計測を行った．
冷却水温とも温度計測はクロメル・アルメル（CA）型熱電対で線径φ1．2～L6をその用途に応じ
て用いた．
　熱電対の感度を上げるためにはヒートマスを小さくする必要があり，なるべく線径の細い熱電
対を用いるのが望ましいが，線径が細いと耐久性に欠けるため実用的ではない．本実験は定常条
件での計測のみであるため，耐久性を重視して少し太めの線径を選び，温度が充分安定するまで
一定の計測時間をかけるようにした．
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　　4・3・2実験結果1（P－V線図とモータリング法）
　　　a．P・V線図とモータリング法から求める図示仕事
　実験結果の一例として容積効率49％におけるP－V線図を標準軸と対数軸で表わし図4－3，4・4
にそれぞれ示す．APC機関ではICVC機関のときのように最大圧も等容度も上がらず，むしろ最
大圧は低下してしまった．
　実測の燃料消費量をP・V線図の面積から求めた図示仕事率（Wp．）で除した図示燃料消費率
（ISFCp．）を図4・5に，また同じ燃料消費量を動力計から得られた出力の値とモータリング法で
求めたフリクションの和を推定図示仕事率（Wdy）と定め，このWdyで除した推定図示燃料消費
率をISFCd，として図4－6に示す．オリジナル機関の図示燃料消費率はどちらの場合も225　glkWh
前後でほとんど同様の値を示していて真値と考えられるが，APC機関ではP－V線図から求めた
ISFCp．は約2509／kWhとオリジナルより悪化する一方，動力計から求めたISFCdyは215～225
9／kWhとやや改善という異なった結果となった．
　実はpV線図から求めた図示仕事率Wp．は4－3・2・bに述べる理由により真値ではないことが分
かった．それでは，モータリング法のフリクションから求めた推定図示仕事率Wdyは真値といえ
るかどうか調べた．
　ピストンには上死点と下死点でそれぞれ異なる方向に作用する加速度が極大値をとる．この加
速度に往復運動する部品の質量を乗じると慣性力になり，上下死点で逆向きの慣性力が極大値を
とる．1サイクル中，モータリングでは上死点と下死点で2回つつ計4回の極大値をとるのに対
してファイヤリング時，爆発上死点近傍ではガス圧と慣性力がお互いキャンセルし合い，慣性力
の極大値はこれを除く上下死点で3回しかとらない．このことはモータリングで測定したフリク
ションロスは一般にファイヤリング時のそれより大きく表わされる．一方，ファイヤリング時の
フリクションは負荷が高いほど大きなガス圧によりピストンがシリンダから受ける側圧やクラン
クピンやクランク軸受けに大きな荷重が作用するが，モータリングフリクションではこの大きな
荷重は計測されない．そのため，モータリングで測定したフリクションロスは小さく表わされる
ことになる．
　その結果，従来構造の機関では一般に「ファイヤリング時のフリクションはモータリング法で
測定したフリクションで代用しても実用上差し支えない」ということが知られている、更に部分
負荷時のファイヤリングロスは以上述べたようにピストンがシリンダ壁から受ける側圧やコンロ
ッド，クランク軸受けが受ける荷重が小さいために減少するが，絞り運転によるポンピングロス
の増加とキャンセルし合い，こちらもモータリング測定時のフリクションで代用しても大抵の場
合は支障がないことが経験的に知られている．図4・5と図4・6のオリジナル機関のISFCの絶対
値および特性が負荷の如何にかかわらず似ているのはこのためである，
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　オリジナル機関において，P－V線図の図示仕事から軸出力仕事を差し引いた残り（メカニカル
ロス÷ポンピングロス）を摩擦平均有効圧Erictiona1巫ean旦f6ective　Eressure（FMEP）に換算
して図4・7に3個のプロット　■，また更にポンピングロスを差し引いた残りをメカニカルロス
として璽一瞑で示した．一方，モータリングフリクションではガス圧を変化させられないため，
一定値でしか表せない．動力計から得られたモータリングフリクションの値（0．516kWより106
kPaが得られ）を図4・7中に一点鎖線で示した．　P・V線図から求めたフリクション（メカニカル
ロス＋ポンピングロス）と動力計で求めたフリクションの双方が非常に近い値（105～108kPa）
を示しているため図4・5と図4・6のISFCとが似ている所以である．
　それではAPC機関の場合はどうであろうか．　APC機関ではその複雑なリンク構造のために往
復運動部分の質量がオリジナル機関に比較して非常に大きい．しかも先に述べたようにファイヤ
リング時は4回の慣性力のうちの1回がガス圧でキャンセルされるところモータリングでは4回
の慣性力が全て作用するため実際よりフリクションの値は大きくなる．この値として175kPaが
得られ，図4・8に一点鎖線で表わした．一方，図4・1からも分かるようにピストンがシリンダ内
を往復してもコンロッドAがシリンダ軸中心とのなす角が大きくならないためAPC機関の場合
はシリンダから受ける側圧は負荷が高い時でも大きくならない．すなわちAPC機関では負荷が高
くてもオリジナル機関のようにメカニカルロスが増加しないのでポンピングロスとキャンセルせ
ず，したがってモータリングフリクションは実際のフリクションよりも大きくなりすぎるため，
Wdyが大きくなり，図4－6のAPC機関のISFCdyは実際より小さな値を表示している．
　したがって，図4－5のP・V線図から求めたISFC，。も動力計から求めたISFCdyも真値ではない
ため，APC機関のISFCの真の値はこれらの実仕事から求めてはいけないことが分かった．
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　　　b．ピストン・コンロッド系の弾性変形
　前節4・3－2－aにて，APC機関のP・V線図を求めたところ，明らかに上死点付近のピストン速度
は遅くなっているにもかかわらずICVC機関の時のように等容度が向上するどころか最大圧まで
が低下してしまった．そこで本当に上死点付近においてピストンが意図したような変位特性を示
しているのかを以下のように検証した．
　図4・3，4・4のpV線図において，横軸のシリンダ容積は直接シリンダ内の容積を測っている訳
ではなく，クランク軸に設けた1度毎のエンコーダ（図3・10）の読み値からピストンの変位を幾
何学的に求め，その時のシリンダ容積を計算して求めている．従ってクランクがある任意の角度
のとき，それに対応する位置にピストンが存在するということが前提になっている．
　そのような観点で図4・3，4・4を見直してみると，複雑な四節リンクのクランク構造ゆえ，クラ
ンク軸がある任意の角度にあるとき対応する位置にピストンが存在しているのであろうか，とい
う疑問が湧いてくる．そこでAPC機関のシリンダヘッドを取り外し，ピストンが上死点の位置で
クランク軸が回転しないように固定してピストン冠面にアムスラー荷重試験機で荷重をかけたと
きのピストン自身の変位をダイヤルゲージで測定した結果を表4－2に示した．表にはピストンに
かけた荷重をシリンダ面積で除した筒内圧に相当する圧力を計算して併記し，図4・9にはこの圧
力に対するピストン変位を示した．その結果，たかだか3MPaの筒内圧で0．9　mmもピストンが
沈み込むことが判明した．
　静的な単体実験では以上述べたような結果であるが，実際に実機運転時にも圧力がかかるとピ
ストンが本来あるべき位置より下がり，燃焼室容積が大きくなってしまう現象が起こっているの
かを調べた．
　図4・10に示すようにピストンの上下死点に対応するコンロッドA下端とコンロッドB側端の
ピボット部分に機関外部からのセンサが感知する箇所を面削し，クランクケース側からそれぞれ
渦電流損式変位計来（通称ギャップセンサ）を装備した．そしてピストンが上死点および下死点に
きたときに先の面削部分とのギャップを精密に計測することによりピストンのクランク角度に対
する真の位置を測定しようとするものである．
来SENTEC製DL、S・1600
測定範囲：0～2．O　mm，分解能：フルスケールの0．1％，応答性：10　kHz（－3　dB）
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　図4－11は左側の2図は圧縮上死点，右側はオーバラップ上死点，上段はスロットル弁を全閉，
下段はスロットル弁全開におけるギャップを回転速度2，000，3，000，4，000r！minについて示し
た．ギャップセンサの初期のセット位置から出力値に換算しておよそ1．25皿皿より目標が近づい
たときだけセンサが出力するように校正した．ただしその絶対値は重要ではなく相対値に注目し
て以下のことが分かった．
（1）回転速度によってギャップが異なり，高回転ほどギャップセンサとの距離が近づく．
（2）圧縮上死点ではスロットル弁を開いて筒内に圧縮圧がかかるとおよそ1．2mm以内にピス
　　トンは近づかない．
（3）圧縮上死点でスロットル弁を全閉にし，筒内に圧縮圧が上がらないようにするとギャップ
　　が詰まる．
（4）オーバラップ上死点側ではスロットル弁の開閉に関係なくほぼ似たような軌道を描く．
（5）最も近づくクランク位置は回転速度によって微妙に異なる。
一方，図4・12には下死点側を図4・11のときと同様に4個のグラフで示した．下死点側ではO．8mm
以下に近づいたときにセンサが出力するようにギャップセンサを設定した．排気下死点，吸気下
死点，スロットルの開閉に関わらず全ての条件で同様の軌跡を描いていて，回転速度によっての
みタイミングと描く軌跡が異なっているのが分かる．
　以上の結果から，複雑なリンク機構を有するAPC機関ではリンク各部に大きな荷重が作用する
ため充分に剛性を考慮して各部の設計を行った結果，従来型機関に比べてコンロッド系の質量が
非常に大きくなった．そのため，
・慣性力の増大によるフリクション増加…　　4・3－2－a
・特に慣性力が大きくなる上下死点付近ではピストンがクランク角度に対応する位置にこな
　い…　　　4・3－2・b
ということが分かり，P・v　tw図からはAPC機i関の熱効率を論じることができないという結論に至
った．
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Table　4・2　Piston　stroke　vs　piston　load
Lo自d Pre＄eurePi＄tOh＄troke
［k巳］ 【MP司 ［mmユ
〔〕 0，000 o
的4 togo o．36
400 1，435 O．46
526 1，887 o．61
600 2，152 o．右9
700 2，511 o．呂1
臼04 2BB4 O．91
goo a228 o．92
1
570
［∈∈］
a　　　　2
o
0 1
Plressure
2
［MPa］
3 4
Fig．4－9　APC　engine　piston　stroke　against　piston　load
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Fig．4－10　Piston　stroke　measurement　method
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Fig．4・12　Real　piston　stroke　around　BDC　under　motoring　operation
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　　4－3－3実験結果2　（測温法）
　　　a．測温結果からの図示仕事予測
　動力計とP・V線図からオリジナル機関の図示仕事は求められたがAPC機関の図示仕事は求め
られないことが分かった．そこで，オリジナル機関に投入した全熱量から図示仕事を差し引いた
残りは全て排気損失と熱損失であると仮定し，その値を排気温度と冷却水の出入口温度差から推
定して，APC機関における排気損失と熱損失を比例的に求め，残りを図示仕事として求めること
にした．
　この考え方を図にして図4・13に示し，一例として機関回転速度3，000r／min，容積効率（ηv）
49％における測温結果を表4・3に示す．表4・3ではオリジナル機関の図示仕事はP・V　va図，ダイ
ナモ法のどちらからも求めることができる．熱損失を冷却水出入口の温度差と冷却水流量の積来
から求めることにし，投入した全熱量から差し引いた残りを排気損失と仮定した．
すなわち投入した全熱量は，
　　　　　　　732　・（10500／1000）・427　・　O．7355／（75・3600）＝＝8．94　［kWユ　　　　（4・1）
を得た．そしてこれより排気損失を
　　　　　　　　　　　　　8．94－（3．33＋125）＝4．36　［kW］　　　　　　　　　　　（4・2）
として求めた．
　オリジナル，APC両機関とも空燃比はストイキなので，排気損失は投入した全熱量と排気温度
の積に比例すると考えることができるので，APC機関の排気損失を，
　　　　　　　　　　　（717／732）・（926／943）・　4．36・＝4．19　［kW］　　　　　　　　（4・3）
と求め，APC機関の全投入熱量から熱損失と排気損失を引いてAPC機関の図示仕事を次のよう
に求めた．
　　　　　　　717・（10500／王000）・427・0．7355／（75・3600）＝8．76　［kW］　　　（4－4）
　　　　　　　　　　　　　　8．76－（4．19＋1．84）＝2．73　［kW】　　　　　　　　　　（4－5）
この2．73kWがAP　C機関の図示仕事となる．
　改めてこれらの関係を図4－14に熱バランス率にして示す．これらの結果よりAPC機関では等
容度の向上によって排気損失が僅かに減少したが，熱損失の増加が著しく図示仕事が改善されて
いないことが分かる．
楽　実際にはピストンへの熱移動や機関周囲からの放熱も熱損失に含まれるはずであるが潤滑油
温度が一定値になるような制御はしなくても80℃を維持でき，また機関へは直接冷却風を当て
ない程度の配慮で両機関に大きな温度上の差異が見られなかったため，これらの損失は一括して
排気損失に組み入れることにした．
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Fig．4・13　1ndicated　work　ofAPC　engine　estimation
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Table　4－3　Temperature　measurement　results　ofAPC　engine
3．000r／m　in，　ηv＝49％，　θig＝　M　BT，　A／F＝14．7
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　　　Fue　l
モ盾獅唐浮高帥qio　n
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狽?@mp帥atu旧
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狽?@m陶ratu陀
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Fig．4・14　且eat　balance　ratio　ofAPC　engine　and　original　engine
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　　　b．熱損失低減の試み
　本研究の目的は熱効率を向上させることなので，排気損失の増加を避けながら如何に熱損失の
低減を図るかが大切である．そこで冷却水温を変えれば熱損失を変化させることが可能であると
考え，設定冷却水温度を変えた実験を行なった．これまでは冷却水温を80℃一定で実施してき
たが，これに対して60および100℃での実験を追加した．この実験では回転速度は同じく3，000
r／血inであるが容積効率は34％について行なった．点火時期，空燃比はこれまでと同様でMBT
および理論空燃比である．また水温を変化させるため外部供給の冷却水流量は3．7　Yminに減じて
いる．
　結果を表4・4と図4・15に示した．また図4・15を前節a．測温結果からの図示仕事予測で述べた
手法と同様にして仕事率に換算し，熱バランス率表示して図4－16に示す．図から冷却水温を高め
ると熱損失は確かに減少するが減少した熱損失のほとんどは排気損失の増加に変化し，図示仕事
は殆ど改善されていないことが分かる．
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Table　4－4　Temperature　measurement　results　under　different　water　temperature
3CK）Or／minηv＝34憐　θi－M日T　A／F…＝14．7
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Fig．4－15　Temperature　measurement　results　under　different　water　temperature
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　　　e．　APC機関の逆転運転
　これまでの結果から上死点付近でピストン速度を遅くして等容度の改善を狙ってもその間に熱
損失が増加して熱効率の改善には至らないことが予想された．そこで熱損失を減じるために本
APC機関のクランク軸を逆回転させ，圧縮行程と膨張行程の長さを変えてみることにした．また
合わせて点火時期をMBT中心に前後10°CAづっ変化させ，等容度や排気損失に及ぼす影響を
調べてみた．
　APC機関の逆転運転は4・3・1節の実験条件でも述べたようにクランク逆回転用のカム軸を製作
し，カムチエンテンショナとカムチエンガイドを正転時とは逆に取り付けた．冷却水循環ポンプ
と潤滑油ポンプは共に外部から一定量を供給するようにしてあるため，クランク軸を逆回転させ
ても何ら影響はない．
　図4－17に逆転時のピストン挙動を正転時，正弦波と合わせて示した。この結果逆回転時は圧縮
（排気）行程が213°CA，膨張（吸気）行程が147°CAになる．改めてAPC機関の正逆転時
とオリジナル機関の主要諸元を対比して表4・5に示す．
　機関速度3，000　r／min，容積効率49％においてAPC機関の正転と逆転ならびにオリジナル機関
の冷却水出入り口温度差∠t，排気温度の各点火時期に対する値を図4・18に示す．点火時期5ポ
イントのデータの中央値がそれぞれの仕様のMBTに相当する．
　APC機関の正転時はオリジナルに比べて排気温度は下がるものの冷却水温の上昇が大きく図示
仕事が改善しなかったがAPC機関逆転時は膨張行程が短くなるため排気温は高まることが予想
されその通りの結果になった．一方，冷却水温は下がることが予想されたが，正転運転時と同等
でオリジナル機関に対しては約LsK高いという結果であった．
　また，点火時期を進角させると等容度が高まり排気温度が低下するが，冷却水出入り口温度差
が上昇した．これは上死点近傍で圧力が上がりその間に熱損失が増加したためと解釈することが
できる，さらに前節同様，測温結果を仕事率に換算して図4－19に示す．点火時期を変化させると
熱損失に影響を与え，図示仕事も変化するが排気損失への影響が大きく，冷却水温を変化させた
ときと似た結果であった．
　ここでピストン速度や点火時期の違いで熱損失が変化するということは時間が関与しているこ
とが明らかなので回転速度の違いでも熱損失が変化するのかを確認するため回転速度を2，eOO
rlminに変更して同様の実験を行なった．このときの容積効率は34％とし，結果を図4・20に示
す．2，000r／minの場合も点火時期を進角させると排気損失は減少し・熱損失が増加する傾向は
3，000rlmi皿のときと同様であり，図示仕事もやや増加する．
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　各機関仕様ごとに5種類の点火時期違いでのデータのそれぞれ中央が軸出力最大になる点火時
期（MBT）であり，オリジナル機関ではMBTで図示仕事も最大になるがAPC機関では点火時
期をMBTよりも進角させた方が図示仕事は大きくなる傾向になった．点火時期を進角させてい
くと筒内最大圧は高くなるはずだが弾性変形により実際にはそれ程上がらず，したがって熱損失
の増加はオリジナル機関ほど増えない．一方Pmax位置は上死点に近づくので等容度の向上効果
は大きいため点火時期は進角側で図示仕事が高いと考えられる．それより弾性変形の大きい点火
時期進角側ではやはりフリクションの増加が大きく，実際のファイヤリング運転時のロスが増え
るためと考えられる．
　図4－21にはAPC機関の正転と逆転時のピストン変位を上死点付近を拡大して示した．図より
逆転時でも上死点後50°CA近辺まではオリジナル機関より変位が小さいことが分かる．しかし
それよりも4・3・2－bコンロッド系の弾性変形の節で述べたようにAPC機関ではピストンに大きな
荷重が作用する上死点付近では幾何学的な変位よりも燃焼室容積の実際の変化割合は小さくなる
と考えられ，そのために熱損失が増加したと考えることができる．
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Fig．4・17　Piston　behavior　ofAPC　engine　reverse　rotation
Table　4・5　Speci丘cations　ofAPC　engine　reverse　rotation
APO　engineIte　ms Original
?氏f獅 Nomal　rotationRe　ve　rSe　rO　tatiO　n
Bo陀×Stl℃ke　　　　　　　［mm］ φ59×71．3
Dispbce　me　nt　　　　　　　　［cm3］ 195
Com　　ssbn　ratio 1t5：　1
Intake　rt Helical　porヒ
S　rk　u Twin　plug
巳（　nsic〕n　stπ⊃ke　　　　　［deg．　C．A］180 213 147
Com　　ssio　n　stro　ke　　［de9．　C．A］180 147 213
C．A．：Crenk　engle
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Fig．4－18　Heat　loss　and　exhaust　gas　temperature　against　ignition　timing
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一87。
　4－4数値解析
　ICVC機関では理想オットーサイクルに近いpV線図と高い等容度が得られたにもかかわらず
熱効率は改善しなかった．またAPC機関においても熱効率は改善しなかったが，測温結果から熱
損失の増加が予想された．そこで何故等容度が向上したにもかかわらず熱効率が改善しないのか，
どのようなピストン挙動がどのように影響したのか，またAPC機関の場合も同じメカニズムなの
かを解析するために数値解析によりピストン挙動，クランク機構の最適化を行なった後に改めて
実験による性能評価をすることにした，以下に解析手法と結果を示すが，数値解析に関する部分
は本田技術研究所と千葉大学との共同研究成果であり，計算自体は千葉大学において行われたも
の（文献）である．
　　4・4－1数値解析の条件
　数値解析には，代数式のみを用いた0次元（0・D）解析コードから，次元を考慮し周囲との保存
則から詳細な分布を解析する多次元解析コードまで様々な手法がある．本研究では自作による
O－D解析コードと3次元（3－D）解析コードを併用し，解析精度の検証と解析効率の向上を図るこ
とにした．
　　　a．・O次元解析
　0－D解析コードとは次元を考慮していない最も支配的・根本的な数式に基づき作成された解析
コードである．タイムステップをクランク角1．0°とし，圧縮膨張行程において任意のクランク
角度で任意の熱発生を与え，クランク角度ごとに圧力・体積・温度・仕事・熱損失などを計算し
た．
0・D解析に使用した式を以下に示す．
（1）気体の状態方程式
　　　　　　　　　　　　PV＝＝　II4TRT　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（4・6）
（2）断熱変化の式
　　　　　　　　　　　　PVκ　＝　eonst　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（4－7）
（3）等容燃焼の式
　　　　　　　　　　　　9（＋）＝　MCv∠ブT　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（4・8）
（4）Woschniの式（2）（冷却損失モデル）
　　　　　　　　　　　　e←）＝　　αA（T7Lv）　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　（4－9）
　　　　　　　　　　　　α＝O．013」ワーo・2po・8　Tg－o・53　PI70．8　　　　　　　　（4・10）
　　　　　　　　　　　　JZV＝　228　Up＋0．00324（P拓）Vh　T．／（Pr　Vr）　　　　　　　　　　　　　（4・11）
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ここで用いた記号の凡例を以下に示す．
　　　　　　　　　　　　P：筒内圧力［Pal
　　　　　　　　　　　　V：筒内容積［m3】
　　　　　　　　　　　　R：ガス定数［J／kg・K】
　　　　　　　　　　　　T二筒内温度［K】
　　　　　　　　　　　　κ　：定圧比熱／定容比熱
　　　　　　　　　　　　eω：発熱量［」】
　　　　　　　　　　　　M：気体の質量［kg】
　　　　　　　　　　　　e．：定容比熱［J／9・K】
　　　　　　　　　　　　④一）：放熱量［」】
　　　　　　　　　　　　α　：熱伝達率［W／（m2・K）】
　　　　　　　　　　　　A：シリンダ内表面積［m2］
　　　　　　　　　　　　Tw：燃焼室壁面温度［K］
　　　　　　　　　　　　D：シリンダ直径［m】
　　　　　　　　　　　　Tg：筒内ガス平均温度IKl
　　　　　　　　　　　　Up：平均ピストン速度［m／s｝
　　　　　　　　　　　　Pm：モータリング時の筒内圧力［Pa］
　　　　　　　　　　　　Vh：行程容積［m3］
　　　　　　　　　　　　Tr：初期条件での温度［K］
　　　　　　　　　　　　Pr：初期条件での圧力［Pa］
　　　　　　　　　　　　Vr：初期条件での堆積［m3】
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　　　b．3次元解析
　3－D解析では汎用解析ソフトFI、UENT㈲を用いて計算を行った．計算に使用した基礎方程式は
質量保存の式，運動量保存の式，エネルギ保存式および気体の状態式であり，壁面の取り扱いは
壁法則を，また乱流モデルにはκ・εモデルを用いた．0次元解析時と同様，圧縮行程において任
意のクランク角度で任意の熱発生量をシリンダ内一様に与えた．よって，火炎伝播の状態は再現
されていない．3・D解析に使用した計算格子として解析モデルで用いたシリンダヘッド形状の計
算格子を図4・22に示す，ここではDynamic　Mesh　Modelを使用しているためピストンの位置に
合わせて計算格子を統合，分割，生成している．下死点での総格子数はおよそ69，000である．
　本解析にあたっては作動流体を燃料空気の混合気とみなした燃料空気サイクルでの解析であり，
多くの仕事を取り出すことのできるピストン挙動の検討を目的とするため，圧縮膨張行程のみを
解析対象とした．
　解析に用いたモデルは表4・5の主要諸元を有し，図4－17に示すようなピストン挙動をするAPC
機関の正転逆転およびそれら0ベースとなるオリジナル機関である．熱発生率の形状は図4・23
に示すオリジナル機関の実測データを採用し，4・3－2・bで述べたようなコンロッド系の弾性変形な
どは起こさずクランクの角度に対応した位置にピストンが存在するという前提でそれぞれ三つの
仕様について比較を行った．
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Fig．4－22　3－D　Calculation　grid
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Fig．4－23　Heat　release　rate　of　ori　ginal　engine
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　　4－4－2数値解析結果
　計算は機関回転速度2，000　r／min，理論空燃比，容積効率は34％の部分負荷，点火時期はMBT
でAPC機関の正転逆転およびオリジナル機関についてそれぞれ行い，投入熱量に対して図示仕
事，熱損失を求め，残りを排気損失として熱収支した結果を図4－24に示す．
　オリジナル機関は別に実験より求めたP－V線図の面積を図示仕事として表し，投入した全熱量
から差し引いた残りを排気損失と熱損失の和として示した．また，図4・25には前図4・24の図示
仕事と熱損失の0・Dと3－Dの結果をオリジナル機i関を1として相対的に表示した．
　図示仕事の割合つまり熱効率は，3－Dではオリジナル，正転時，逆転時の順に高いがO・Dでは
正転時よりも逆転時の方が熱効率は高くなっている．また熱損失は3－D，0－D共に正転時が最大
で次いでオリジナル，逆転時の順になっている．それぞれの値は0・Dと3・Dで異なり，図示仕事
の絶対値は図4・24から3・Dの方が実測値に近いという結果であった．
　図4・24，4・25から図示仕事と熱損失で絶対値に差があるものの全体的には似た傾向がみられ，
上死点付近のピストン挙動を緩やかにすることによって熱損失が増加するという結果であった．
このことは第3章でICVC機関の等容度が向上したにもかかわらず熱効率が改善しなかったこと
および本章APC機関の冷却水温が高かったことに関して重要な示唆を与えていると考えられる．
また0・Dと3・Dで異なった結果であるが，全体の傾向が似ていることを勘案し，更には0－D計算
は計算時間が非常に短いという利点を持つことから以後の考察はO・Dによるパラメトリックな検
討によることにした．
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Fig．4－24　Comparison　of　heat　balance　ratio　between　O－D　and　3－D　calculations
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　　4・4－3　理想的なピストン挙動
　O－D，3－D解析の場合，上死点付近でピストン挙動を緩やかにすることは熱損失が大きいという
結果であったので，この場合の熱損失が大きい理由を考察した．APC機関正転時は図4－17に示
したように上死点近傍でのピストン変位が小さい，すなわちピストン速度が遅い．ピストン変位
が熱損失に与える影響を調査するため全ての機関の熱発生率を図4・23の実測値を参考に便宜上
一律二等辺三角形近似（4）とし，点火時期は全て上死点となるように条件変更した場合の計算を行
い，点火後の熱損失の積分値をクランク角度に対して比較した結果を図4・26に示す．図に示すよ
うに各機関の熱損失の多くは上死点近傍で発生しているのが分かる．したがって図4－17，4・26よ
り熱損失は上死点近傍でのピストン速度に大きく依存し，上死点近傍でピストン速度が速い機関
の方が熱損失は小さく，条件によっては高い熱効率が期待できるのではないかと考えられる．そ
こで以下に述べるような機構の機関を想定した．
　上記考察を基に上死点近傍でのピストン速度が速い図4・27に示す「だ円クランク機構機関」を
仮想した．だ円クランク機構ではクランク軸が等速度で回転してもだ円周の移動速度が非等速と
なるため，図4・28に示すように上死点近傍でのピストン速度が速くなる．熱発生率を燃焼期間が
40°CAの二等辺三角形近似とした場合の計算結果を表4－6に示す．だ円クランク機構機関の熱
効率は僅かではあるが，これまで評価してきた機関のなかで最も高い結果となった．
　これまでクランク機構の異なる機関の評価を行なってきたが，それぞれ燃焼が行われる上死点
近傍でのピストン変位が異なるため，各機関にはそれぞれ適した燃焼形態が存在するはずである．
そこで燃焼期間を10～80°CAと変化させた場合の各機関に対する影響を調査した．図4・29に
示す結果から新たに考案しただ円クランク機構をもつ機関は燃焼期間が40°CA以下の急速燃
焼時に高い熱効率を期待できることが分かる．燃焼期間が40°CAを超えると等容度の悪化によ
りむしろ熱効率は低下してしまう．また燃焼期間の影響はだ円機構オリジナル，逆転時，正転
時の順で影響度が強く，これは図4・28に示した上死点近傍でのピストン速度の速さの順に等しい．
したがって，上死点近傍でのピストン速度の速い方が燃焼期間の影響度は大きいことが分かる．
　一方，リーンバーンのように熱発生が緩やかであったり，層状給気の直噴のように熱発生の立
ち上がりは急でも周辺混合気が過薄となる燃焼後半で燃焼期間が延びる㈲場合には，見かけ上急
速燃焼を促進するためピストン速度を遅らせた方が熱損失を減らせる可能性がある．
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Fig．4－26　Accumulated　heat　loss　against　crank　angle
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Fig．4－27　Concept　of　Ideal　Eliptic　crank　mechanism
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　　Fig．4－28　Expanded　piston　behavior　of　elhptic　mechanism
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Table　4－6　Estimated　results　for　various　crank　mechanism　engine
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Fig．4－29　Effect　of　combustion　period
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　4・5　ピストン速度変更に伴うその他の効果
　第3章で上死点と下死点のピストン挙動が反対になるICVC機関の運転を通じてポンピングロ
スの低減効果が得られたが，APC機関においてもシリンダ軸心から大きくオフセットしたクラン
ク軸を有し，吸気行程（膨張行程）と排気行程（圧縮行程）の長さが異なる機関を運転すること
により4－3－2bコンロッド系の弾性変形が顕在化したが，このことは程度の差はあるものの従来型
の機関においても同様のことが起きている可能性があるので確認をしてみた．図4－9に従来型で
あるオリジナル機関の変形結果を書き加えて，図4－29に示す．全負荷時には充分作用しうる7
MPaくらいの圧力でも0．3　mmもの変形があるという結果が得られたことは非常に興味深い．
　また，このAPC機関の正転および逆転時には思わぬ効果が得られた．それは容積効率特性であ
る．
　図4・31には絞り弁全開時の機i関容積効率をAPC機関の正転，逆転およびオリジナル機関につ
いて示した．AP　C機関正転時には長い吸気行程のお陰で3，500　rlmin以上の高回車iiで高い容積効
率が得られた．これは吸気の時間×面積値が大きくなったためと考えられる．これに反して，逆
転時は3，000　r／min以下の低速回転で非常に高い容積効率が得られている．とりわけ2，500　r1血n
という非常に低速で100％を越える容積効率が得られたのは驚くべき事実である．短い吸気行程
のために吸気流速が向上し，低速でも高い慣性効果が得られたものと考えられる．これまではあ
る機関の出力特性を決定する要因として吸気弁径やタイミングに加えて吸気管径と長さを選定し
てきたが，これらのパラメ・一タのみならず吸気行程のクランク角を変更させることで容積効率特
性を制御することが可能であることが明らかになった．
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Fig．4－30　Piston　sttoke　against　cyhnder　pressure
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　4－6　まとめ
　水冷，単気筒，195cm3のガソリン機関を基に吸気行程（膨張行程）と排気行程（圧縮行程）
の異なるAPC機関を試作して実験を行なった結果，　APC機関では多節リンク系の弾性変形が大
きいためP・V線図が正確に求められず，図示仕事を測温試験から予測し，その結果を数値解析で
検証した結果，以下の所見を得た．
（1）上死点付近でピストン速度を遅くすると等容度の増加効果よりも熱損失が増え，熱効率は増加
　しない．
（2）熱損失を低減させるため冷却水温を変化させあるいは，点火時期で等容度を変化させても多く
　は排気損失とトレードオフの関係になってしまい，熱損失のみを選択的に減じることは難しい
　ことが分かった．
（3）数値解析から，熱損失は上死点近傍でその殆どが起こるためむしろピストン速度は速めた方が
　有利である．そしてそれは燃焼期間が短い場合ほど顕著である．
　これは，第3章ICVC機関で等容度が向上したにもかかわらず熱効率が改善しなかった原因と
考えられる．
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第5章連桿比の異なる機関
　5・1　はじめに
　これまでICVC機関やAPC機関において，上死点付近のピストン速度を遅くして等容度を高め
ω，熱効率の改善を図ったものの第4章の数値解析結果からは等容度の改善効果よりも熱損失の
増加が上回ったため熱効率が改善しなかったと推定された②．この結果を踏まえ，ここでは熱損
失の低減に着目し，二つの方法で熱効率の改善を試みた．一つは熱損失を選択的に減じることが
可能㈲な直噴成層燃焼と組み合わせた場合に，等容度の向上が熱効率改善に与える影響を調べた．
もう一つは等容度が高い急速燃焼を行う場合で，上死点付近ではこれまでとは逆にピストン速度
を速めたときの熱効率を調べた．この結果，いずれの場合も熱効率を改善させることができたの
で以下にこれらの実験結果について述べる．
　なお，ここではピストン速度を変化させるより簡便な手法として，ICVC機関やAPC機関のよ
うに大きくは変化しないが，コンロッド長1とクランク半径rの比に着目することにして，コン
ロッド長を変化させることにした．この比を連桿比と定義し記号λ（＝1／r＞で表すことにす
る．
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　5－2連桿比の大きい機関
　連桿比λ（＝ノ／r）の値を大きくすることにより上死点付近のピストン速度は遅くなり，無
限大のときに正弦波になる．実在の機関では狭角V型気筒配列の場合などでシリンダヘッドが近
づきすぎるような場合はやむを得ずコンロッドを長くする例があり，まれに連桿比が5を超える
場合がある．また特に高速回転まで使う機関ではピストン速度をあまり高くとることを避けるた
め，ストロークを極端に短くした結果連桿比の値が大きくなり4．8程度になることがある．
　ここではコンロツド長をベースの119m皿に対して故意に165　mm延長し，284　mmなる図5・1
に示すような機関を試作し，ベース機関と比較実験を行なうことにした．この機関は水冷単気筒
195cm3のガソリン機関で，第4章APC機関のベースとして用いたオリジナル機関を基にコンロ
ッドを前述のように長くし，シリンダ下にスペーサを挿入し，カムチエンのこま数を継ぎ足すと
いう比較的簡便な手法で改造を行なうことができた．
　このようにして上死点近傍におけるピストン速度を極力遅くした試作機関の連桿比の値は7．97
となったが以後これをλ＝8と称し諸元を表5－1に，そのときの上死点付近におけるピストン挙
動を拡大して図5・2にそれぞれ示す．連桿比8ではICVC機関のように正弦波より遅くはならず，
ベースと正弦波の中間くらいの変位特性が得られた．
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Long　connecting　rod
Fig．5－1　Long　connecting　rod　engine　λニ8
一106一
Table　5－1　Speci丘cations　of　long　connecting　rod　engine
Items Base Lon　con－rod
Connectin　rod　len　h　1［mm］1 9 284
Crank　lradius　」r　　　　　　［mm］ 35．7
λ（＝1／r） 3．34 7．97
con－rrod　：connecting　rod
　100
X
に
゜696x2
剃（1）
　　　92
一25
Fig．5・2
Sme　curve
λニ8．0
　　　一15　　　　　－5　　　　　　5　　　　　　15　　　　　25
　　　　　　　　　　　　　Crank　a　ngle　［deg］
Expanded　piston　behavior　around　TDC　ofλニ8　engine
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　5－3連桿比の大きい機関による直噴成層燃焼実験
　　5・3－1実験条件
　この機関は吸気ポートより燃料を供給する（PD予混合運転時は圧縮比を11．5とし，二本の点
火プラグを装備し，ヘリカルタイプの吸気ポートを備えて急速燃焼に対応した高効率機関である．
ポートレイアウトと点火プラグ配置の3－D図を図5－3に示す．さらにこの機関では，シリンダ内
へ直接燃料を噴射して（DD成層運転ができるようにピストン，シリンダヘッド，燃料噴射弁な
どが用意されている．直噴時は圧縮比が11．8，点火プラグは一本とした．ポート噴射の予混合と
直噴成層時それぞれの諸元を表5－2に，また直噴時の燃焼室形状を図5－4に示す．
　実験は機関回転速度3，000r／min，負荷はIMEPがおよそ0．3から0、7　MPa，ポ・一・・－Fト噴射の予
混合時は理論空燃比，直噴時は空燃比が38前後となるような成層燃焼条件で実施した．また点火
時期はどちらの場合も最大トルクを得る最小進角値MBTを与えた．
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Table　5－2　Specifications　of　port　i】lj　ection　and　direct　i切ection
Items Port　ingectionDirect　in’ection
En　inet　e 4stroke，　water　cooled
Bore×Stroke　　　　　　［mm】φ59　×71．3sin　le　c　linder
D給placement　　　　　　　［cm3】 195
Com　ression　ratio 11．5：1 1t8：1
Sark　lu Twin　lu Sin　le　lu
Fig．5・3　Combustion　chamber　profile　of　port　injection　engine
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Combustion　chamber　profile　in　direct　injectionFig．5・4
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　　5・3・2実験結果
　実験結果を図5・5に示す．連桿比λが3．34のベース機関のISFCに関し，直噴時はポート噴射
時に比べておよそ13から89／kWh改善した．内訳は熱損失低減の他に空気サイクルによる比熱
比（定圧比熱／定容比熱）の増加と圧縮比の向上分が含まれる．
　連桿比を8と大きくした場合，予混合時はベースに対して891kWh．悪化するが，直噴同士では
4から89／kWh改善し，連桿比8の直噴成層時に図示燃料消費率は最良の1909／kWhを達成した．
連桿比を8にすることにより予混合時は熱効率が悪化するのに対して直噴時では改善がみられる
理由に関し，以下のように熱損失の面から推定を行なった．
　第4章，4・3・3項a．測温結果からの図示仕事予測で述べたのと同じ手法で熱損失と排気損失を予
測した．すなわち，冷却水出口の温度を80℃一一一一・一定に保ち，入り口との温度差に流量を乗じこれ
を仕事率に換算して熱損失とし，投入した全熱量から図示仕事と熱損失を差し引いた残りを排気
損失として定義した．このようにして求めた各割合を熱バランスで表し，図5・6に示す．連桿比
の大きい機関では予混合時には熱損失の増加が等容度の向上による排気損失低減効果を上回り図
示仕事が減少した．一方，直噴では可燃混合気の周囲すなわち燃焼室壁側に燃料成分が殆ど存在
しない空気のみの層を配置できるので，熱損失そのものを減らせる効果④が確認できた．そして
連桿比を大きくすることにより熱損失はやはり増加するが，ガソリン直噴では混合気周辺の過薄
な混合気の領域㈲で火炎伝播速度が遅くなるために等容度の悪化を改善する効果が上回り，排気
損失が低減して図示熱効率は42．7％のこれまでの最良値を得ることができた．
　これまでの結果から，上死点付近でピストン速度を遅くして等容度を向上させようという狙い
は，もともと等容度が低い機関や熱損失を選択的に減じることが可能な成層燃焼をする場合には
効果が認められたが，等容度がある程度以上高い予混合燃焼時では逆に不利であることが明らか
になった．本供試機関のように予混合燃焼時はツインプラグやヘリカル吸気ポートを備え，急速
燃焼に対応したベース機関においては等容度向上の取り分はもはや少なく，逆に上死点付近では
熱は早く仕事に変換した方が有利であると考えられる．
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Fig．5－5　Test　results　of　PI　and　DI，　base　andλ＝8　engine
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Fig．5－6　Heat　balance　ratio　of　port　inj’ection　and　direct　inj’ection
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　5・4　連桿比の小さい機関
　これまでの結果から，上死点付近でピストン速度を遅くして等容度を向上させようという試み
は，元々等容度が低い場合や熱損失を選択的に減じることが可能な直噴成層燃焼時には効果が認
められたが，供試機関のように予混合燃焼時にはツインプラグやヘリカルポートを備え，急速燃
焼を行う場合にはもはや等容度向上の効果は少なく，逆に上死点付近ではピストン速度を速めて
熱は早く仕事に変換した方が有利ではないかと考えることができる．
　そこでピストン速度を早めるため連桿比λを小さくする検討を行った．連桿比を小さくしよう
とすると機関を設計する上でさまざまな制約を受ける．代表例としてピストンが下死点にきたと
きにクランクアームのカウンタウエイトとの干渉を避けなければならず，実用化されている機関
の最小値は3．2くらいの値に収まっているのが現状である．
　図5－7にはベースのコンロッド長119mmに対して31　mm短縮した機関の外観を示す．機関
の大幅な設計変更を避けるためピストンはベースに対して31mm低い位置にピストンピンのボ
ス部を設けた新たなピストンを設計した．当該ピストンが下死点近くにきたときに従来のクラン
クアームでは干渉するカウンタウエイト部分を削除し，ウエイト不足で水平方向に生じた振動を
抑えるためタングステンのような密度の大きい金属をクランクピンの反対側に埋めてバランスを
とることにした．そして燃焼室側を含めた機関外形形状は一切変更を行なわない設計とした．こ
の機関の連桿比は2．46となり，以後これをλ＝％機関と呼ぶことにする．ボア，ストローク，排
気量などの基本諸元は5－2節連桿比の大きい機関と同じであり，表5・3に示す．またこの機関の
ピストン変位を図5－8に上死点付近を拡大して示す．クランク軸が上死点より25°CA回転した
ときのベースとのストローク差はおよそ5％である．
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Connecting　rod
Additiona
Fig　5－7　Short　connecting　rod　engine
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Table　5－3　Specifications　of　short　connecting　rod　engine
Items Base　　　　　Short　cor－rol」
En　inet　e 4stroke，　water　cooled
Bore×Stroke　　　　　　［mm】φ59　×71．3sin匿e　c　linder
Displacement　　　　［6m3］195
Com　ression　ratio 11，5：1
Connectin　rod　len　h　1［mm］1 9　　　　　　　88
Crank　lradius　1　　　　　　［mm］ 35．7
λ（＝1／r） 3．34　　　　　　　　　2．46
100
X程
　　96
2
あ
92
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一15
　　　　Slne　curve
・偶・・ ﾉ　3．34
　　　　λ　2．5
　　一5　　　　　5
Crankangle　［deg］
15 25
Fig．5－8　Expanded　piston　behavior　around　TDC　ofλ＝2．5　engine
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　5－5連桿比の小さい機関による実験
　　5－5・1実験条件
　連桿比の小さい機関は吸気ポートより燃料を供給する（PI＞予混合運転とし，圧縮比11．5，二
本の点火プラグとヘリカルタイプの吸気ポートを備えている点は先の5－3節，図5・3の燃焼室形
状と同じである．
　実験は連桿比が大きいときと同様に機関回転速度3，000r！min，負荷はIMEPがおよそ0．3か
ら0．65MPa，点火時期は最大トルクを得る最小進角値MBTとし，三種類の連桿比2．5，3．34お
よび8を理論空燃比で実施した．
　連桿比の違いにより上死点付近のピストン速度を変化させるということはある程度燃焼が進行
したときの燃焼室容積が異なっている訳なので，その時点における燃焼ガスや未燃ガスの圧力や
温度が変化していることが予想される．これまではISFCを中心に議論してきたが，ここ第5章
では別の観点にも着目することにした．すなわち，ノッキングやNOx排出量に対して何らかの
影響があると考えられるので，耐ノッキング性と排ガス分析の実験も行なった．
　ノッキングは機関速度2，000から4，500ないし5，000r／minまでを全負荷，空燃比は最大トル
クを得るおよそ12．5とし，冷却水温と潤滑油温を共に100℃まで高めた状態で点火時期を上死
点付近より徐々に進角し，機関運転中常時モニタしている圧力センサ（KISTLER　6041）の出力
が明らかにノックと判定できる高周波の波形を観測した時点をノック開始点火時期として記録し
た．また，排ガスの分析にはHORIBA製，　MEXA・9100EGRを用いた．
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　　5・5－2実験結果
　図5－9に負荷に対する図示平均有効圧をそれぞれの連桿比について示す．どの負荷でも連桿比
が小さい方の熱効率が優れているという結果であった．また，図5・9の中央負荷のデータを5－3－2
節と同様に熱バランス表示して図5－10に示す．連桿比を8から小さくしていくことにより予想ど
おり徐々に熱損失が低減され，同時に排気損失は増加しながらも熱効率が改善されているのが分
かる．排気損失の増加は等容度の悪化によるものと考えられる．
　上死点付近のピストン速度を速めたため任意のクランク角において燃焼室容積が大きく，シリ
ンダ内の圧力や温度はベースに対して低下しているはずである，図5－11にノヅキング発生点火時
期の結果を示す．連桿比3．34の機i関では全負荷で回転速度2，000から4，000　r／minの問では上死
点から上死点前（BTDC＞1°CAの間でノックが発生し，5，000　rlminではBTD　C　3．5°CAま
で進角させることができた．それに対して連桿比2．5の機関では1から2．8°CA点火時期を進
角させるまでノックの発生を抑止でき，その分MBTに近づけることが可能であった．
　また燃焼温度は実測していないが，連桿比を小さくすることにより定性的には下がることが予
想でき，図5・12に示すようにNOxの低下を確認できた．この結果を裏付けるため連桿比が8の
機関とベースの3．34の比較を図5・13に示す．図5－12と5・13は測定環境が異なるため三者を同
時に比較はできないが，連桿比が小さい方のNOx排出量が少ないことが分かる．
　HC排出量をNOxのときと同様に図5・14，5・15に示す．連桿比が大きくピストン速度が遅い
機関は燃焼時の燃焼室容積が小さい時間が長いため燃焼ガスが長い時間高温に曝されていると考
えられるためHC排出量が小さな値を示している．図5－14と5・15を同時に比較できないのはNOx
のときと同様の理由による．
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　5－6　まとめ
　上死点付近のピストン速度を遅くして等容度を高めても熱効率が改善しなかったことを述べて
きた．第4章，数値解析ではその原因は熱損失の増大であると推定された．本章ではこの原因を
確かめるため，ポート噴射の予混合燃焼と直噴成層燃焼について連桿比の異なる仕様と組み合わ
せて実験を行った結果以下のことがらが明らかになった．
（1）上死点付近でピストン速度を遅くして等容度を高めても熱効率が低下してしまうのは等容度
　の改善効果を熱損失の増加が上回ったためであることが明らかになった．
（2）直噴成層燃焼のように熱損失を選択的に減じることができ，しかも燃焼速度が比較的遅い場合
　は上死点付近のピストン速度を遅くして等容度を改善した方が熱効率は改善できる．
（3）急速燃焼が可能な予混合燃焼の場合はもはや等容度改善の余地は少なく，むしろ熱は早く仕事
　に変換するため上死点付近ではピストン速度を速めた方が熱損失低減効果が等容度悪化分を
　上回り，むしろ熱効率は改善できる．
（3）上死点付近でピストン速度を速めることはノッキングに対して有利である．
（4）上死点付近でピストン速度を速めることはNOx排出量低減効果があるが，反面HC排出量は
　増加する．
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第6章　まとめ
　二輪車用ガソリン機関の燃料消費率を低減する一手法として，機関を低速度で使用してフリク
ションロスの低減を図ろうとした場合，一般に燃焼が緩慢になるため等容度を向上させることが
重要になる．そのための手段として「ツインプラグ」や「ヘリカルポート」により急速燃焼を促
し，等容度を高めることが従来行なわれてきた．しかし，如何に急速燃焼を促しても燃焼速度に
は限界があるため，上死点で瞬時に燃焼が行われる理想オットーサイクルにすることはできない．
　そこで機構的に等容度を高める手法を考案した．上死点付近におけるピストン速度を遅くして，
その間に燃焼を進行させて等容度を高めようという狙いのもとにIdeal　Constant　Vblume
Combustion（ICVC）機関を考案した．期待したとおり等容度が向上し，理想オットーサイクル
に近いP－V線図が得られたが，肝心の熱効率を向上させることができなかった．しかし，ICVC
機関の副産物としてピストン速度の変化によるポンピングロスへの影響があり，吸排気バルブの
サイズ選定などによりフリクションロス低減への余地があることが判明した．
ICVC機関の熱効率が改善しなかった原因を解明するため更にピストン速度を変更できる四節
リンク構造からなるActive　Piston　Contr。1（APC）機関を考案した．この機関は圧縮（排気）行
程と膨張（吸気）行程の長さが異なる不等長圧縮膨張行程機関とでも呼ぶことができる試作機関
で逆転運転が可能なように設計を行なった．しかし，各節に作用する大きな荷重による弾性変形
一ピストン荷重によってピストンの変位が異なる一がP・V線図による解析を困難にした．そのた
め水冷機関の冷却水出入口温度差からの熱損失予測と排気温度からの排気損失予測手法を確立し，
上死点付近でピストン速度を遅らせると排気温度が低下して等容度が向上していることが分かっ
たが，冷却水の出入り口温度差が増加して，熱損失の増加の方が上回り熱効率が低下したことを
窺わせる結果であった．
　一方，このAPC機関の正転・逆転モデルを元にして数値解析を行なった．これによって熱効率
が改善しない原因を追究した結果，やはり熱損失の増加が等容度の向上を上回っていると推定さ
れ，急速燃焼時には逆転運転や仮想のだ円クランク機i構機関により，むしろ熱は早く仕事に変換
させる方が熱効率の改善には有利であるとの推論を得た．
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　数値解析で得られた重要な示唆から，上死点付近のピストン速度を色々と変化させるため，こ
れまでのICVC機関やAPC機関より簡便な手法でピストン速度を変化させる試作機関が必要にな
った．そこでコンロッド長ワ”とクランク半径trtlの比に着目し，この値を変化させることにした．
この値を連桿比”λ，，と定義した．そして，機関の種類によっては，熱効率の改善に熱損失を増加
させても等容度を高めた方が有利な場合と逆に等容度をある程度犠牲にしても熱損失を低減させ
る方が有利な場合があることを証明した．
すなわち前者の場合は，
　連桿比λを大きくして上死点付近でピストン速度を遅くする場合に該当し，直噴機関を成層運
転するような場合である．この条件では燃焼室の周囲には空気のみの断熱層を配置できるので熱
損失を選択的に減じることが可能となる．また，成層燃焼時は燃焼後半に燃焼速度が遅くなるた
め，等容度が悪化しがちであるがこの悪化した等容度を改善する効果が大きく熱効率を改善でき
る．
　一方後者の場合は，
　連桿比λを小さくして上死点付近のピストン速度を速める場合に相当し，予混合急速燃焼をす
るような場合で，元々等容度は高くこれ以上等容度を高めても熱効率を改善する効果はもはや少
なく，熱損失を低減させた方の取り分が大きく，熱効率を改善できる余地がある、
　以上のように上死点付近でピストン速度を変化させ，熱効率に与える影響を述べてきたが，燃
焼面以外の副次的な効果として第3章ICVC機関ではポンピングロスへの影響があり，第4章APC
機関の章では正転と逆転運転に伴う機関容積効率に及ぼす影響，また第5章で連桿比を変化させ
た場合はノッキングに，あるいはNOx排出量に与える影響が顕在化された．いずれもクランク軸
がある任意の角度だけ回転したときのピストン位置一すなわち燃焼室容積の変化割合一によって，
それが爆発上死点であれば燃焼温度や圧力の変化割合が影響を受け，オーバラップ上死点であれ
ばやはり燃焼室容積の変化割合が吸入新気の慣性効果に影響を与えたり，下死点においては排気
行程初期のブローダウンやガス交換プロセスへ与えるさまざまな影響がこのような効果となって
表われた結果であり，今後の更なる研究課題を提供したといえよう．
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